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Sommario
L’analisi dinamica di strutture rotanti come gli organi all’interno delle tur-
bomacchine richiede particolare attenzione.
Le vibrazioni che si generano durante il funzionamento della macchina pos-
sono causare rumore, calo di prestazioni e danneggiamento per fatica ad alto
numero di cicli. Quindi e` di vitale importanza per il corretto funzionamento
riuscire ad identificare le cause di questi fenomeni. Sempre piu` di frequente
le analisi FE (Finite Element) dei componenti non sono sufficienti ed e` per
questo che si ricorre a metodi sperimentali in cui il componente reale e` sot-
toposto a test.
In questo lavoro viene presentato il progetto di un sistema per misure di ri-
sposta armonica di giranti palettate. Il suddetto sistema e` stato pensato in
modo da simulare il piu` fedelmente possibile le reali condizioni di eccitazione
dinamica a cui e` sottoposta la girante durante il suo funzionamento. Il banco
di prova e` composto dal sistema di eccitazione delle pale, gli Shaker, e dal
loro supporto. I primi, composti essenzialmente da un magnete permanente,
un solenoide ed un sistema di collegamento tra magnete e pala, tramite la
creazione di un campo magnetico alternato eccitano le pale della girante; il
secondo ha lo scopo di regolare gli Shaker nello spazio e di adattarli alla
geometria della girante.
Nella prima parte di questo lavoro verranno illustrate le diverse fasi che han-
no portato alla realizzazione degli Shaker ed il loro test, nella seconda parte




La dinamica delle strutture rotanti risulta di fondamentale importanza nei
campi in cui l’ottimizzazione continua del prodotto e la richiesta di prestazio-
ni piu` spinte portano i componenti a lavorare sempre piu` vicini alle condizioni
limite. Un esempio di questa esigenza e` sicuramente rappresentato dai roto-
ri dei compressori centrifughi, per i quali un’errata previsione della risposta
dinamica puo` causare rumore, calo di rendimento, problemi di fretting e rot-
tura a fatica delle palette.
L’approccio sperimentale risulta fondamentale in questo tipo di analisi, in
quanto la risposta vibratoria di una struttura e` influenzata da aspetti come
dettagli geometrici e condizioni di vincolo, che difficilmente possono essere
completamente inseriti in modelli numerici (Elementi Finiti, EF). La pro-
gettazione dei componenti e delle prove sperimentali a cui sottoporli si basa
tipicamente su due criteri: il diagramma di Campbell e il diagramma SAFE
[1] . In particolare, quest’ultimo criterio mette in luce che la combinazione
tra carico e modo proprio risulta completamente costruttiva solo se si ha
coincidenza tra frequenza del carico e frequenza propria del componente e
coincidenza tra disposizione spaziale del carico e forma modale in esame. Si
rende necessario quindi disporre di un sistema di test in grado di riprodurre
l’andamento spaziale della forza agente sulla girante durante il suo funziona-
mento.
Allo scopo sono gia` stati presentati in letteratura degli studi condotti con
dei sistemi classificabili in due gruppi: nel primo, la girante viene posta in
rotazione ed eccitata tramite un sistema che simula la forza agente nelle reali
condizioni, nel secondo la girante e` fissa e la forza viene simulata attraverso
un’eccitazione rotante.
I banchi con il disco rotante sono piu` complessi di quelli con il disco fisso
a causa della complessita` della trasmissione dei dati (tramite telemetria o
contatti striscianti) e delle necessarie precauzioni per la sicurezza dei sistemi
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e degli operatori durante la rotazione del disco ad alte velocita`.
Nel secondo gruppo il disco e` statico e l’eccitazione e` rotante e questa
puo` essere generata da sistemi a contatto (attuatori piezoelettrici, shakers,
ecc) oppure da eccitatori non a contatto (elettromagneti, altoparlanti acusti-
ci, ecc). In questo caso la risposta dinamica si puo` misurare senza contatto
con un vibrometro laser scanner che misura l’ampiezza di vibrazione di una
griglia di punti preventivamente selezionati sul disco. In questo tipo di ban-
chi non ci sono effetti aerodinamici dovuti alla rotazione, non c’e` inoltre la
complicazione di trasmettere dati da un sistema in movimento come un di-
sco in rotazione. I banchi di tipo statico sono quindi particolarmente adatti
per fornire misure accurate di risposta dinamica forzata di dischi reali o di
simulacri di dischi al fine di convalidare tecniche o modelli di calcolo della
risposta forzata del disco.
Nel caso di girante fissa si possono individuare due gruppi distinguibili dal
sistema di eccitazione: metodi di eccitazione senza contatto e con contatto.
Nel primo caso ad esempio la forza puo` essere impressa alla pala della girante
tramite l’interazione tra un campo magnetico generato da un elettromagnete
e la pala stessa. Sfasando opportunamente l’alimentazione di ogni elettro-
magnete (uno per ogni pala) e` possibili ricreare una forza rotante che vada
a simulare le condizioni operative [2]. Uno dei vantaggi di questo metodo e`
appunto l’assenza di contatto tra sistema eccitante e girante, disaccoppiando
la dinamica dei due sistemi. Grazie a questo, e` possibile ottenere una risposta
piu` precisa in particolari situazioni, come ad esempio quando sono presen-
ti effetti di non linearita` dovuti a particolari smorzatori (Under Platform
Dampers,UPDs), costituiti da masse poste tra una piattaforma e l’altra delle
pale sottostanti il profilo. Gli UPDs riducono l’ampiezza di vibrazione delle
pale in caso di risonanza grazie alla dissipazione per attrito che si genera al
contatto tra gli UPDs e le piattaforme delle pale. Questo tuttavia introduce
delle non linearita` all’interno della dinamica.
Questo sistema tuttavia non ha portato a risultati positivi nel funzionamento
alle frequenze di studio. Sono stati condotti dei test prima con dei magne-
ti permanenti [3] e successivamente con degli elettromagneti alimentati con
tensione alternata a frequenze di interesse (1500− 3000 Hertz) su un bersa-
glio ferromagnetico . Si e` poi misurata la forza agente sul bersaglio dovuta
all’interazione del campo magnetico. Andando a confrontare gli andamenti
della tensione e della forza nel tempo, si e` notato che la forza invece di avere
un andamento sinusoidale come la tensione, risultava spurio. Si pensa che
questo fenomeno sia dovuto alle correnti parassite che si vengono a creare
sul bersaglio. Essendo il bersaglio un condutture ed immerso in un campo
magnetico variabile su di esso verra` indotta una tensione variabile nel tempo,
quindi una corrente ed un campo magnetico. Questo probabilmente, a quel-
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le particolari frequenze, va ad interferire con il campo magnetico generato
dall’elettromagnete, andando a disturbare di conseguenza l’andamento della
forza.
Quindi, non essendo riusciti ad ottenere un andamento pulito della forza e
avendo deciso di non investigare ulteriormente il motivo di tale fenomeno, si e`
deciso di realizzare un sistema di eccitazione a contatto. La forza e` generata
da un solenoide alimentato con una tensione variabile, al cui interno risiede
un magnete permanente che, risentendo del campo magnetico generato dal
solenoide, genera una forza variabile. Il magnete permanente verra` collegato
alla pala della girante tramite una struttura che consente di trasferire esclusi-
vamente la forza lungo l’asse del magnete, in modo da evitare il piu` possibile
accoppiamenti dinamici tra la girante e la struttura dei test.
Capitolo 2
Dinamica
In questo capitolo si riassume brevemente il comportamento dinamico del-
le strutture, trattando poi piu` approfonditamente la dinamica delle ruote
palettate. Successivamente verra` introdotto il diagramma SAFE (Singh’s
Advanced Frequency Evalutation), ritenuto il punto di riferimento per la ve-
rifica delle ruote palettate poiche´ permette di individuare quelle combinazioni
fra modi propri e armoniche di eccitazione, considerando sia la coincidenza
delle frequenze sia la combinazione della forma, che portano alla risonanza.
2.1 Dinamica delle strutture
Per comprendere al meglio le linee di progettazione del sistema che si ha
intenzione di progettare e testare in questo lavoro, e` necessario comprendere
i concetti fondamentali alla base dello studio della dinamica delle strutture
[4].
Le strutture meccaniche sono sistemi continui, con inerzia ed elasticita` di-
stribuite: sono quindi in grado di vibrare con un numero infinito di gradi di
liberta`. Solo in pochi casi e` possibile studiare un sistema continuo. Ai fini
pratici ci si limita ad uno studio approssimato, dove si procede con la sosti-
tuzione del sistema continuo con un sistema avente un numero finito di gradi
di liberta`. Inoltre l’uso di questo sistema e` validato dal fatto che i modi che
hanno interesse ai fini pratici sono quelli che corrispondono alle configurazio-
ni piu` semplici della struttura e quindi anche un modello con pochi gradi di
liberta` puo` considerarsi rappresentativo del modello reale.
Detto questo, consideriamo il caso piu` semplice ovvero quello di un siste-
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ma ad un grado di liberta`, Figura 2.1, costituito da un corpo di massa m,
una molla di rigidezza k, e uno smorzatore viscoso con costante c.
Figura 2.1: Sistema ad un grado di liberta`
L’equazione che governa la dinamica di questo sistema e` la seguente:
mx¨+ cx˙+ kx = 0 (2.1)
La (2.1) e` una equazione differenziale ordinaria, lineare, omogenea, a coef-
ficienti costanti; note le condizioni iniziali, x e x˙ al tempo t = 0 e` possibile
risolvere l’equazione e trovare la legge del moto x = x(t) della massa m.
L’equazione caratteristica associata alla (2.1) e`:
mz2 + cz + k = 0 (2.2)
le cui radici sono:







Supponendo per praticita` c2 6= 4mk, integrando la 2.1 si ottiene:
x = Aez1t +Bez2t (2.4)









dove ωn e` la pulsazione naturale del sistema non smorzato, ccr e` lo smor-
zamenti critico e ζ e` il fattore di smorzamento. tenuto conto di quando scritto
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Analizzando la soluzione, se ζ > 1 il moto viene definito aperiodico smorzato,
in Figura 2.2 si possono vedere dei tipici andamenti.
Figura 2.2: Moto libero di un sistema con ζ > 1, per diverse condizioni
iniziali
Se invece ζ < 1, la 2.6 si puo` porre nella forma:
x = Ye−ζωnt sin(ωst+ ϕ) (2.7)
con Y e φ costanti arbitrarie. Il moto del corpo in questo caso e` oscillatorio
smorzato: la il corpo oscilla attorno alla posizione di equilibrio e l’ampiezza
di questa oscillazione tende a zero al tendere del tempo t all’infinito, in Figura
2.3 possiamo osservarne un andamento.
Figura 2.3: Moto libero di un sistema con ζ < 1, in rosso l’andamento della
x(t), in blu tratteggiato l’andamento della parte esponenziale Ye−ζωnt
2.1. DINAMICA DELLE STRUTTURE 10
Alla costante φ si da il nome di fase, mentre ωs = ωn(1−ζ2) viene chiama-
ta pulsazione dell’oscillazione smorzata. Nei sistemi meccanici solitamente
ζ  1, e quindi la ωs e` prossima alla pulsazione naturale ωn. Alla pulsazione
ωn (la cui unita` di misura e` rad/s) e` possibile legare la frequenza naturale
fn = ωn/2pi (che si esprime in Hertz) e il periodo T = 1/fn (in secondi).
Adesso studiamo il caso in cui il sistema 2.1 sia sollecitato da una forza
esterna variabile nel tempo con legge sinusoidale:
f(t) = F0 cos Ωt (2.8)
dove F0 e` l’ampiezza e Ω e` la pulsazione di F , in Figura e` schematizzato il
sistema.
Figura 2.4: Sistema ad un grado di liberta` con forzante
L’equazione della dinamica diventa:
mx¨+ cx˙+ kx = F0 cos Ωt (2.9)
l’integrale generale della 2.9 e` somma dell’integrale dell’equazione omogenea
associata, vista sopra, e di un integrale particolare dell’equazione completa,
che si puo` porre nella forma:
x = X cos(Ωt− ψ) (2.10)
dove le costantiX e ψ dipendono solo da Ω e dai parametrim, c, k del sistema.
In pratica, nello studio dei moti oscillatori forzati, si puo` escludere dall’analisi
il cosiddetto transitorio iniziale e considerare solamente l’andamento a regime
del sistema. Per questo e` possibile studiare solamente l’integrale particolare,
e trascurare l’integrale dell’equazione omogenea.
Le costanti X e ψ si calcolano introducendo nella 2.9 l’equazione 2.10 di x e
imponendo che la 2.9 sia soddisfatta per qualunque valore di t, ottenendo le
seguenti equazioni:
[(−mΩ2 + k) cosψ + cΩ sinψ]X = F0
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[(−mΩ2 + k) sinψ + cΩ cosψ]X = 0 (2.11)
dalla prima quali si ricava:
X =
F0√





per comodita` di comprensione in queste equazioni vengono introdotte le









In Figura 2.5 e` possibile vedere l’andamento dell’ampiezza e della fase per
diversi valori di ζ.
Figura 2.5: Ampiezza e fase della risposta ad una eccitazione sinusoidale di
un sistema ad un grado di liberta`
Da questi risultati si possono osservare importanti fenomeni:
• Per valori di ζ minori di 1, l’ampiezza X raggiunge il massimo per valori
di Ω/ωn poco minori di 1; se fosse ζ = 1, X tenderebbe all’infinito al
tendere di Ω ad ωn.
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• L’ampiezza X raggiunge il suo massimo in corrispondenza di ΩR, con-










Si sottolinea il fatto che quando la pulsazione della forzante, Ω, e` molto si-
mile in valore alla pulsazione naturale del sistema ωn, sul sistema si ha un
effetto di amplificazione della forzante, che e` tanto maggiore, tanto minore e`
la ζ. Quest’ultimo punto e` molto importante, infatti nei sistemi meccanici
di nostro interesse solitamente si ha uno smorzamento molto piccolo. Allora
se il sistema e` sottoposto ad una forzante con pulsazione molto vicina alla
pulsazione naturale del sistema stesso, su questo si avra` condizione di riso-
nanza, con amplificazione della forzante.
Lo studio di un sistema ad un grado di liberta` permette di comprendere
il fenomeno della dinamica delle strutture in modo semplice e chiaro. Tut-
tavia i sistemi complessi non possono essere sempre trattati come sistemi ad
un grado di liberta`.
Si possono estendere i concetti visti nel caso di sistema ad un grado di liberta`
a quello a molti gradi di liberta`. Iniziamo prendendo in considerazione un
sistema massa-molla a due gradi di liberta`, Figura 2.6.
Figura 2.6: Sistema con 2 gradi di liberta`
le equazioni che regolano la dinamica di questo sistema sono:
m1x¨1 + c1x˙1 + c2(x˙1 − x˙2) + k1x1 + k2(x1 − x2) = f1(t)
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m2x¨2 + c2(x˙2 − x˙1) + k2(x2 − x1) = f2(t) (2.17)













k1 + k2 −k2
−k2 k2
]











e` possibile scrivere la seguente equazione, la dinamica del sistema:
[M ]{X¨}+ [C]{X˙}+ [K]{X} = F (t) (2.18)
Al di la dal saper scrivere le matrici di massa, smorzamento e rigidezza, e`
chiaro che questa operazione puo` essere effettuata per un sistema a n gradi
di liberta`, che dara` luogo al sistema di n equazioni differenziali.
Per iniziare prendiamo in considerazione un sistema a molti gradi di liberta`
non smorzato, la cui equazione di equilibrio dinamico e` la seguente:
[M ]{X¨}+ [K]{X} = 0 (2.19)
si cercano soluzioni del tipo:
{x} = {X}eiωt {x¨} = −ω2{X}eiωt (2.20)
sostituendo nella 2.19 e mettendo in evidenza la {X} si ottiene:
([K]− ω2[M ]){X} = 0 (2.21)
in questa equazione per avere soluzione non banale ({X} = 0) deve valere la
seguente condizione:
det([K]− ω2[M ]) = 0 (2.22)
da cui si ricava il polinomio caratteristico:
(ω2)n + an−1(ω2)n−1 + ...+ a1(ω2) + an = 0 (2.23)
risolvendo il polinomio caratteristico e` possibile ricavare n radici ω1 < ω2 <
... < ωn, che prendono il nome di autovaolri, tutte reali (poiche [K] e [M]
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sono matrici simmetriche).
Adesso sostituendo un autovalore ωi e` possibile determinare il relativo auto-
vettore Yi, che prede nome di forma modale, soluzione di:
([K]− ω2i [M ]){Yi} = 0
Gli autovalori ed i relativi autovettori vengono organizzati in due matrici:
[ω2i ] =

ω21 0 − 0
0 ω22 − 0
− − − −
0 0 − ω2n
 [Y ] = [{Y1} {Y2} − {Yn}]
La seconda prende il nome di matrice modale, ed in essa sono raccolte tutte le
forme modali del sistema. Date le proprieta` di indipendenza ed ortogonalita`
rispetto alle matrici [M] e [K] (queste due proprieta` non sono dimostrate in
questa sede poiche´ esula dallo scopo di questo lavoro), le forme modali co-
stituiscono una base, e` quindi possibile esprimere un qualunque vettore dello
spazio vettoriale come una combinazione delle forme modali:
V = [Y ]{bi}
con i coefficienti b scalari univocamente determinati. Grazie a questa im-
portante proprieta`, e` possibile esprimere il vettore spostamento come una
combinazione lineare delle forme modali:
{x(t)} = {Y }{qi} {x˙(t)} = {Y }{q˙i} {x¨(t)} = {Y }{q¨i}
sostituendo queste relazioni nell’equazione di equilibrio dinamico 2.19 e pre-
moltiplicando il risultato per la trasposta della matrice modale, si ottiene:
{Yi}{q¨i}+ [Y ]T [K][Y ]{qi} = 0 (2.24)
se inoltre si sono normalizzate le forme modali rispetto alla matrice di massa
[M] nel seguente modo: {Yi}T [M ]{Yi} = 1 si ottiene di conseguenza:
[Y ]T [M ][Y ] = [I] [Y ]T [K][Y ] = [ω2i ]
Detto cio` la 2.24 assume la seguente forma:
[I]{q¨i}+ [ω2i ]{qi} = 0 (2.25)
che costituisce un sistema di n equazioni indipendenti disaccoppiate del
tipo q¨i + ω
2
i qi = 0.
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Quindi il sistema ad n gradi di liberta` puo` essere visto come se fosse scom-
posto in n sistemi ad un grado di liberta`. Adesso estendiamo il problema
introducendo lo smorzamento e la forzante esterna, ottenendo la seguente
equazione di equilibrio dinamico:
[M ]{X¨}+ [C]{X˙}+ [K]{X} = F (t) (2.26)
Questa equazione puo` essere risolta supponendo che la matrice di smorza-
mento [C], in genere non diagonalizzata dagli autovettori che diagonalizzano
la [M] e la [K], sia proporzionale a queste ultime due nel seguente modo:
[C] = α[M ] + β[K]
allora:
[Y ]T [C][Y ] = [





Da qui si vede che una matrice di smorzamento proporzionale alla massa ha
un fattore di smorzamento che diminuisce con l’aumentare della frequenza
propria, mentre per una con smorzamento proporzionale alla rigidezza suc-
cede il contrario. In genere la proporzionalita` della matrice di smorzamento
alla massa ed alla rigidezza costituisce una approssimazione della vera ma-
trice di smorzamento ed e` difficile trovare valori di α e β che vadano bene
per una vasto campo di frequenze. In pratica si preferisce fissare i valori di
ξ per ogni frequenza propria.
Essendo riusciti a diagonalizzare la matrice [C] tramite la matrice delle forme
modali e` possibile scrivere il sistema in forma simile a quella 2.25:
[I]{q¨i}+ diag[2ξωi]{q˙i}+ diag[ω2i ]{qi} = [Y ]TF (t) (2.27)
con {X} = [Y ]{q}.
Quindi il sistema ad n gradi di liberta` e` visto come una combinazione lineare
di n sistemi da un solo grado di liberta`, nella forma:
q¨i + 2ξiωiq˙i + ω
2
i qi = [Yi]
TF (t) = Fi
Questa e` chiaramente l’equazione di un sistema ad un grado di liberta` di
massa unitaria, rigidezza ωi smorzamento 2ξiωi , che si muove della quantita`
q sotto l’effetto della forza Fi, chiamata forza modale. Ognuna di queste
equazioni puo` essere risolta da sola e ci consente di trovare, dalla relazione
{X} = [Y ]{qi}, le coordinate vere {X}, ovvero ciascuna coordinata fisica e`
2.1. DINAMICA DELLE STRUTTURE 16
la combinazione lineare delle coordinate modali q con coefficienti della com-
binazione lineare dati dalle forme modali. Se la forzante e` di tipo armonico,





(ω2i − Ω2i ) + 2jξiωiΩi
{Y (i)}ejΩt (2.28)
la soluzione e` la somma del contributo di n oscillazioni da un grado di li-
berta`, ognuno corrispondente ad uno dei modi propri del sistema. A titolo di
esempio si riporta in Figura 2.7 l’andamento dell’ampiezza in funzione della
pulsazione della forzante di un sistema a 4 gradi di liberta`
(a) I quattro modi propri del sistema (b) Risposta complessiva
Figura 2.7: Esempio della sovrapposizione dei modi di un sistema a 4 gradi
di liberta`
Notare come la somma della risposta di ciascun modo vada a formare la
risposta complessiva del sistema.
Questo metodo di soluzione, chiamata analisi modale, e` un potente metodo
di semplificazione per risolvere un sistema complesso. Oltre che essere utile
per facilitare la soluzione, consente anche di interpretare molto bene le pro-
prieta` del sistema, visto come sovrapposizione degli effetti di n sistemi ad un
grado di liberta` dei quali conosciamo tutto.
Infatti grazie a questo tipo di soluzione e` possibile visualizzare il contributo
apportato alla risposta totale da ciascun modo proprio del sistema. Si nota
dal grafico di esempio come i modi con pulsazione maggiore apportano un
contributo piu` basso alla risposta rispetto ai modi con pulsazione minore.
Questo aspetto e` fondamentale per lo studio delle strutture con molti gra-
di di liberta`. Infatti solamente le pulsazioni proprie piu` basse daranno un
contributo significativo alla risposta, mentre i modi propri ad alte pulsazio-
ni potranno essere esclusi dall’analisi, poiche´ il loro contributo alla risposta
complessiva sara` trascurabile.
Adesso che si sono introdotti i concetti fondamentali della dinamica delle
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strutture, possiamo applicarli all’analisi dinamica delle ruote palettate.
2.2 Dinamica delle ruote palettate
La forma complessa delle ruote palettate porta ad avere le frequenze proprie
molto ravvicinate, di conseguenza, ad ogni regime di rotazione di lavoro della
macchina, c’e` la possibilita` di una coincidenza fra una frequenza di un’armo-
nica multipla della principale ed una frequenza naturale [1]. Nonostante cio` la
coincidenza delle suddette frequenze non implica una condizione di risonan-
za. Prendendo come esempio il caso di una trave appoggiata alle estremita`,
Figura 2.8, si puo` notare come una diversa combinazione tra forma modale
e forzante porta a condizioni operative differenti.
(a) Costruttiva (b) Semi-costruttiva (c) Distruttiva
Figura 2.8: Diverse combinazioni tra forzante e modo proprio per una trave
appoggiata
Infatti si puo` verificare, come nel caso in Figura 2.8c, la presenza di forze
in contro-fase rispetto alla forma modale, che, pur avendo la stessa frequenza
della frequenza naturale, non portano alla risonanza a causa del disaccoppia-
mento tra forma del modo proprio e forma della forzante.
Nella Figura 2.9 sottostante si riporta una schematizzazione di una ruo-
ta palettata, dove sono indicate le grandezze necessarie per descriverne la
dinamica vibratoria.
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Figura 2.9: Schema della struttura girante e vano statorico
Ω e` la velocita` angolare della macchina, ∆ϑ e` la distanza tra una pala e
la successiva, NB, NV sono rispettivamente il numero di pale della girante
e il numero di vani. Ciascuna pala riceve una forza causata dall’interazione
con lo statore per mezzo del flusso che le attraversa.
Figura 2.10: Rappresentazione della forza agente sulla i-esima pala
Questa forzante e` di tipo armonico per via della simmetria ciclica della
struttura. Questa simmetria inoltre garantisce che le forze sulle pale sia-
no uguali tra loro, ma dotate di uno sfasamento angolare. Siccome ciascu-
na paletta interagisce con NV vani dello statore, la frequenza dell’armonica
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principale sara`:
Ω1 = NV Ω
Mentre le armoniche successive sono multiple della prima:
Ωn = nΩ1 = nNV Ω (2.29)
La forza complessiva agente su ciascuna pala i -esima si puo` scomporre se-
condo la serie di Fourier:
fi = F0 +
∞∑
n=1
Fn cos(nNV (Ωt+ i∆ϑ) + ϕn) (2.30)
F1, F2, ...Fn sono le diverse armoniche e la loro sovrapposizione genera la forza
totale fi per ciascuna pala i, come e` schematizzato in Figura 2.11
Figura 2.11: Scomposizione della forza in armoniche multiple dell’armonica
fondamentale
La pala i -esima reagisce alla sollecitazione con un moto oscillatorio che
si puo` esprimere secondo la sovrapposizione modale:
xi = X0 +
∞∑
m=1
Xm cos(ωmt+ ϕtm) cos(dm∆ϑi+ ϕϑm) (2.31)
in cui Xm e` l’ampiezza del singolo modo proprio m, mentre ωm e` la frequenza
angolare del generico modo proprio, e dm e` il numero di diametri nodale del
singolo modo proprio. Quest’ultimo e` un concetto strettamente legato alle
ruote palettate. I diametri nodali sono i punti lungo la circonferenza della
ruota che non subiscono spostamento, relativamente ad un singolo modo
proprio. dm puo` essere un numero naturale intero maggiore di zero, fino a
dm,max, dove quest’ultimo dipende dal numero di pale del rotore: dm,max =
NB/2 se NB e` pari, dm,max = (NB − 1)/2 se e` dispari.
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(a) Un diametro nodale
(b) Due diametri nodali (c) tre diametri nodali
Figura 2.12: Alcuni modi propri della girante
Alcuni modi hanno una distribuzione spaziale non armonica e possono ge-
nerare un accoppiamento con una forzante armonica soltanto di tipo parzial-
mente costruttivo (riferirsi all’esempio in Figura 2.8b) e quindi non portano
ad una significativa risonanza. Altri modi propri invece hanno zero diametri
nodali e l’espressione del moto perde la dipendenza della posizione angolare
della singola pala.
Ordinando i modi secondo la frequenza propria crescente, il numero di
diametri nodali non e` sempre crescente, anche perche´ i modi sono infiniti,
mentre i possibili numeri di diametri nodali sono pochi. Quindi molti mo-
di, a frequenze proprie diverse, possono avere lo stesso numero di diametri
nodali, diversificandosi ad esempio per la complessita` della deformata della
pala. Infine, molto spesso si possono trovare modi con distribuzione spazia-
le non armonica, intervallati fra modi con distribuzione spaziale armonica.
Una conseguenza della particolare geometria a simmetria ciclica della girante
(in generale questo fenomeno si riscontra su tutte le geometria a simmetria
ciclica) e` l’esistenza di modi “gemelli”, ossia quei modi che hanno la stes-
sa frequenza e la stessa forma e quindi anche lo stesso numero di diametri
nodali. L’esistenza di modi gemelli si ha soltanto per ciascun modo proprio
con numero di diametri nodali maggiore di zero, mentre non si ha per i modi
che hanno zero diametri nodali. I due modi propri gemelli suggeriscono la
scrittura del moto, relativo al singolo modo proprio, come la sovrapposizione
di due onde controrotanti:




[cos(ωmt− dm∆ϑi+ ϕ1m) + cos(ωmt+ dm∆ϑi+ ϕ2m)] (2.32)
con: ϕ1m = ϕtm − ϕϑm, ϕ2m = ϕtm + ϕϑm.
La forzante n-esima e` un’onda traslante, mentre il singolo modo proprio m-
esimo, o meglio la singola coppia di modi gemelli, e` un’onda stazionaria, che
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a sua volta puo` essere vista come la sovrapposizione di due onde traslanti in
direzioni opposte, Figura 2.13.
Figura 2.13: Forzante come onda traslante(in rosso) e modo proprio visto
come sovrapposizione di due onde traslanti in direzioni opposte(blu)
Calcoliamo adesso la velocita` di vibrazione del modo proprio, derivando













1m = ϕ1m − pi/2, ϕ′2m = ϕ2m + pi/2.
La condizione di risonanza si ha quando il lavoro fatto dalle forze agenti
sulla girante e` maggiore di zero dopo un ciclo dell’armonica principale. Si
ha quindi energia in ingresso alla struttura, risultando in una amplificazione
delle vibrazioni.
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dove T1 e` il periodo dell’armonica principale: T1 =
2pi
Ω1
. La potenza della
i -esima pala si calcola moltiplicando le componenti armoniche della forzante







FnXmωm cos(nNV (Ωt+ i∆ϑ) + ϕn)×
[cos(ωmt− dm∆ϑi+ ϕ′1m) + cos(ωmt+ dm∆ϑi+ ϕ
′
2m)] (2.36)
I prodotti di ordine superiore della serie possono essere trascurati, e gli in-
dici delle due sommatorie possono essere limitati ad nmax,mmax, al posto
di infinito. Infatti, come visto in precedenza, l’ampiezza dei modi propri e
dell’armonica decrescono all’aumentare della loro pulsazione. Il termine co-
stante F0 che compare nella scomposizione di Fourier della forzante non da
contributo all’aumento di lavoro, quindi e` escluso dall’equazione 2.36.
La combinazione della n-esima armonica della forzante e dell’ m-esima velo-
cita` modale possono apportare un contributo di lavoro positivo maggiore di
zero, per un indefinito periodo di tempo, quando:
nNV Ω = ωm (2.37)
Oltre a questa condizione, e` necessario il verificarsi dell’accoppiamento tra
forma del modo proprio e forma dell’armonica della forzante per avere riso-
nanza. Dall’equazione 2.36 e` possibile verificare che esiste accoppiamento di
forma se, e solo se, una delle due seguenti condizioni e` verificata per tutte le
i -esime pale e per tutti i k interi, positivi, negativi o nulli:
nNV ∆ϑi = dm∆ϑi+ k(2pi)
nNV ∆ϑi = −dm∆ϑi+ k(2pi)
Queste due ultime condizioni possono essere semplificate notando che se una
delle due equazioni e` verificata per i = 1, allora e` verificata per ogni i =
1, 2..., NB. Oltre a cio` introducendo il simbolo ±, che implica il verificarsi
o dell’equazione con il segno + o dell’equazione con il segno −, e` possibile
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Infine possiamo dire che la condizione di risonanza si verifica quando sono
vere sia l’equazione 2.37, sia una delle due condizioni (+ o -) dell’equazione2.38.
Il verificarsi delle due condizioni 2.37, sia una delle due condizioni (+ o -)
dell’equazione2.38, per una data combinazione di armonica e modo proprio
n,m comporta la condizione di risonanza, perche´ si accumula indefinitamente
lavoro non nullo su un elevato numero di cicli, su tutte le pale. Tuttavia, ci
possono essere delle combinazioni per le quali vale la condizione dell’Eq.2.37,
ma non vale l’Eq.2.38. In questi casi si puo` avere combinazione parzial-
mente costruttiva o completamente distruttiva. Nei casi di combinazione
parzialmente costruttiva, in linea di principio, si ha lo stesso una risonan-
za. Tuttavia, queste condizioni vengono trascurate nella pratica. Anche i
modi propri con distribuzione spaziale non armonica rientrano nel caso di
combinazione parzialmente costruttiva e quindi vengono scartati. L’accu-
mulo di lavoro puo` essere compensato dagli inevitabili attriti e smorzamenti
che subisce la struttura. Quindi, l’oscillazione raggiunge un suo limite senza
necessariamente degenerare, sia nel caso di risonanza piena, sia nel caso di
risonanza con combinazione parzialmente costruttiva. L’eventualita` che gli
effetti di smorzamento siano in grado di mantenere limitata un’oscillazione
di risonanza si assume che valga anche quando si trascurano le armoniche di
indice superiore ad un certo numero. Infatti, le combinazioni sono infinite ma
l’intensita` delle armoniche tende a zero all’aumentare dell’indice dell’armoni-
ca stessa. Questo principio permette quindi di limitare la ricerca di possibili
risonanze su un numero finito (e limitato) di armoniche.
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Per meglio comprendere il fenomeno si riportano due esempi. In Figura
2.14 e` mostrato un sistema senza accoppiamento tra forma modale e forma
dell’andamento della forzante, nel caso in cui: NB = 7, NV = 5, n = 2,
dm = 2.
Figura 2.14: Esempio 1, andamento della forzante e dello spostamento in
funzione del tempo e della coordinata angolare
Anche se la condizione sulla frequenza e` rispettata (nNV Ω = ωm) non e`
rispettata una delle altre due condizioni per avere risonanza completa, infatti:
nNV + dm
NB
≈ 1.714 nNV − dm
NB
≈ 1.143 (2.39)
Quando la componente armonica della forzante e la forma modale sono in
fase per una paletta, non lo sono per le altre.
Nell’esempio in figura 2.15 (NB = 10, NV = 6, n = 2, dm = 2) si ha la
risonanza completa. Ogni pala ha la forzante e lo spostamento in fase, e,
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Figura 2.15: Esempio 2, andamento della forzante e dello spostamento in
funzione del tempo e della coordinata angolare
Quindi, in questa configurazione statore-rotore, la seconda armonica della
forzante (n = 2) provoca una risonanza completa.
Adesso e` possibile creare un grafico, chiamato Matching map, che riporta il
numero di accoppiamenti dei diametri nodali per ciascun indice dell’armonica
della forzante. Applicando le condizioni della eq.2.38 e` possibile determinare
per ogni armonica n il numero di diametri nodali dm di accoppiamento co-
struttivo ( risonanza completa). Per ogni valore di n esiste un unico valore
di dm ricordando che esso e` compreso tra zero e dm,max (NB/2 se NB e` pari,
(NB − 1)/2 se dispari).
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Figura 2.16: Due esempi di Matching map per un numero di pale
pari(sinistra) e per numero di pale dispari(destra)
Adesso e` possibile combinare la condizione di accoppiamento di forma
con la condizione sulla frequenza, ottenendo il diagramma SAFE. In ascissa
si riporta il numero di diametri nodali dm, in ordinata la frequenza (espressa
in Hz, oppure in rad/s, o al limite in rpm). Si riportano i modi propri su
questo diagramma, individuandoli come numero di diametri nodali (la forma
del modo) e valore della frequenza propria. Successivamente, si riporta una
linea (linea delle armoniche) con pendenza pari al valore della velocita` di
rotazione della ruota palettata (espressa in Hz, oppure in rad/s, o al limite
in rpm, in accordo con l’unita` di misura usata per i modi propri). Si applicano
poi gli stessi metodi per ricavare il Matching map, marcando i punti dove si
verifica l’ accoppiamento dei diametri nodali per ciascun indice dell’armonica
della forzante. Il verificarsi di una risonanza e` individuato dalla coincidenza
di uno di questi punti sulla linea delle armoniche, con uno dei modi propri,
Figura 2.17
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Figura 2.17: Due esempi di diagramma SAFE per un numero di pale
pari(sinistra) e per numero di pale dispari(destra)
Nell’esempio (figura a sinistra) il secondo modo proprio (in rosso) e` ca-
ratterizzato da 3 diametri nodali, anche la prima armonica (nero) ha 3 come
numero di diametri nodali di accoppiamento, per quella combinazione di nu-
mero di pale e numero di vani. Il secondo modo proprio pero` ha una frequenza
non identica alla prima armonica, che e` pari alla frequenza di rotazione mol-
tiplicata per il numero di vani, quindi non c’e` risonanza. Procedendo, la
seconda armonica ha frequenza pari alla velocita` di rotazione moltiplicata
per 2 volte il numero di vani (vedi eq. 2.29) . Il terzo modo oltre ad avere
la stessa frequenza propria ha anche lo stesso numero di diametri nodali di
accoppiamento della seconda armonica. Quindi la combinazione fra il terzo
modo proprio e la seconda armonica costituisce una risonanza, ed infatti so-
no verificate le due condizioni: l’Eq.2.37 e una delle due dell’Eq.2.38. Nel
diagramma SAFE si individua la risonanza come coincidenza fra il punto
che rappresenta il terzo modo proprio e il punto che rappresenta la seconda
armonica. Il diagramma di destra rappresenta un esempio analogo ma con
un numero di pale dispari.
Si e` detto in precedenza a riguardo della figura con numero pari di pale, che
la prima armonica non dava risonanza completa con il secondo modo pro-
prio, poiche´ le due frequenze non erano uguali. Si deve ricordare che di solito
la velocita` di lavoro della macchina puo` essere variabile e quindi il digram-
ma SAFE si presenta non con una sola linea delle armoniche ma con una
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banda delimitata da due linee (gli estremi delle velocita` di funzionamento).
Inoltre l’amplificazione dinamica del modo puo` essere molto elevata anche
se la frequenza di eccitazione della forzante non coincide con la frequenza
del modo proprio, generando comunque vibrazioni potenzialmente dannose.
La vicinanza fra un modo proprio e la sua eccitante deve essere valutata sul
diagramma SAFE secondo la direzione verticale, ossia secondo la variabile
della frequenza, dopo aver verificato l’accoppiamento della forma.
Come detto in precedenza, ci si limita ad un numero necessariamente finito,
e solitamente non elevato, di armoniche, interrompendo il diagramma SAFE
ad un certo livello di frequenza. Coerentemente i modi propri possono essere
cercati limitatamente a quel livello di frequenza. Non e` possibile escludere,
quindi, che ci siano altre frequenze nella parte superiore del diagramma SA-
FE non investigata. Questa limitazione e` tollerata assumendo che l’intensita`
delle armoniche di ordine elevato tende ad essere sempre piu` bassa, e quindi
anche una risonanza piena puo` essere non pericolosa, considerando gli effetti
di attrito e smorzamento.
Si e` visto come il diagramma SAFE permetta di identificare come perico-
lose solo quelle combinazioni per le quali anche la forma del modo proprio e`
accoppiata con la forzante.
Il banco sperimentale
Si sono introdotti nel primo capitolo i concetti per una piena comprensione
dei fenomeni che saranno oggetto di studio in questo lavoro. Si e` visto a che
tipo di sollecitazione e` sottoposta una girante, e come essa risponde a tale
forzante. Grazie al diagramma SAFE e` possibile visualizzare chiaramente le
condizioni piu` pericolose per la girante.
Il modello analitico proposto in precedenza per la ricerca delle condizioni
di risonanza, funziona bene nell’ipotesi in cui i settori palettati siano tutti
uguali. Nella realta` non si ha una perfetta simmetria ciclica della girante, a
causa delle irregolarita` delle proprieta` del materiale, le asimmetrie causate
durante il montaggio o il funzionamento e l’usura dei componenti. Si incor-
re nel fenomeno del mistunig [5]. In un sistema tuned (perfetta simmetria
ciclica), come abbiamo visto, alcuni modi sono gemelli, hanno cioe` la stessa
frequenza propria, la stessa forma modale ma sono tra loro ortogonali (il loro
prodotto scalare e` zero). In un sistema mistuned i modi gemelli tendono
a separarsi, avendo ognuno di essi una frequenza propria differente, Figura
2.18. Anche la forma dei modi propri tende ad essere diversa rispetto al
sistema tuned. La differenza tra le due frequenze dei modi gemelli dipende
dalla quantita` di mistunig. La risposta complessiva e` la somma dei due modi
presi separatamente.
Inoltre a causa della separazione dei modi gemelli, si riscontra un maggior
contenuto di armoniche dei modi risultanti rispetto al caso tuned.
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Figura 2.18: Esempio di separazione di due modi gemelli
Nei casi peggiori a causa del mistuning si ha una ampiezza di risposta
localizzata in alcune pale il cui valore e` notevolmente piu` alto rispetto alla
risposta attesa in un disco senza difetti.
Questi aspetti sono di difficile implementazione in un’analisi analitica o con
modello FE. Quindi, per un appropriato studio della risposta forzata, e` ne-
cessario progettare un sistema che sia in grado di testare la girante sotto-
ponendola alle sollecitazioni presenti durante il funzionamento, e che sia in
grado di misurarne la risposta a tali sollecitazioni.
Per il progetto del banco GE Oil & Gas ha fornito la girante ed il relativo
disegno CAD, permettendo il dimensionamento e i test di verifica.
Figura 2.19: Due viste della girante
Due viste del disegno CAD sono mostrate in Figura 2.19. Questa e` una gi-
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rante composta da 15 palette, con diametro di ingombro massimo di 422mm
ed un’altezza massima di 205mm.
Il banco ha lo scopo di supportare il sistema di eccitazione e permetterne la
regolazione nello spazio in funzione della geometria della girante. Il sistema
di eccitazione deve essere in grado di sollecitare ogni paletta con una forza di
natura armonica di uguale ampiezza ed un certo sfasamento tra una pala e
l’altra, in modo da simulare le condizioni operative a cui e` soggetta la girante
viste nel primo capitolo. Allo scopo e` stato scelto di utilizzare un sistema
solenoide-magnete permanente, chiamato nel seguito shaker, posizionato so-
pra ogni paletta.
Nei capitoli successivi verranno mostrate le fasi che hanno portato alla rea-
lizzazione degli shaker, dai modelli analitici utilizzati per il progetto e l’otti-
mizzazione in funzione delle specifiche ai test di verifica su di un primo pro-





Il sistema di eccitazione scelto e` composto da un sistema solenoide-magnete
permanente.
Il campo magnetico generato dal solenoide quando percorso da corrente in-
teragisce con il campo magnetico del magnete permanente, dando luogo ad
una forza.
Figura 3.1: Schema funzionamento
Generando una tensione con andamento sinusoidale nel tempo e` quindi
possibile variare l’intensita` della forza, ottenendo un andamento anche per
essa di tipo sinusoidale.
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Un solenoide sottile (viene considerata sola la dimensione del solenoide lungo
l’asse e trascurate le dimensioni radiali) con N spire, di lunghezza l e per-
corso da una corrente I, Figura 3.1, genera un campo magnetico sull’asse del





dove µ0 = 4pi10
−7[H/m] e` la permeabilita` magnetica del vuoto. Questo
risultato approssimato vale per l rs, dove rs e` il raggio dell’avvolgimento.
Infatti si puo` dimostrare che, se il solenoide e` sufficientemente lungo da poter
considerare il suo diametro trascurabile, il campo magnetico al suo interno
e` uniforme (ovvero tale da avere stesso modulo, verso e direzione in tutti
i punti) e nullo all’esterno, con modulo calcolato con la 3.1. Se adesso si
assume che il magnete abbia una intensita` di magnetizzazione uniforme Ms
[A/m] diretta lungo l’asse, e che solamente il polo Nord del magnete sia






dove r e` il raggio del magnete permanete. Analizzando il circuito equivalente
in Figura 3.1, e` semplice ricavare la corrente in funzione della tensione: I =
V/R, dove R e` la resistenza del circuito. Sostituendo si ricava la forza in






Se si applica una tensione alternata sinusoidale v(t) = V0 sin(ωt), nel cir-
cuito scorrera` una corrente anch’essa sinusoidale i(t) = I0 sin(ωt + β) e di
conseguenza, la forza essendo linearmente dipendente dalla corrente, avra` un
andamento del tipo Fz(t) = F0z sin(ωt+ ϕ).
Si ricorda che la relazione tra la tensione applicata agli estremi dell’induttore
(il solenoide) con induttanza L e la corrente i(t) che varia nel tempo e scorre
nell’induttore e` descritta dall’equazione differenziale: v(t) = Ldi(t)
dt
. Quindi se
una corrente variabile nel tempo scorre nell’induttore, una tensione variabile
nel tempo viene indotta ai capi dell’induttore stesso. Questa tensione indot-
ta si oppone, per la legge di Lenz, alla causa che l’ha generata ovvero alla
corrente variabile che scorre inizialmente sull’induttore; da cui l’opposizione
dell’induttore alle variazioni di corrente stessa.
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Figura 3.2: Schema solenoide percorso da corrente
Sfruttando il metodo fasoriale per la risoluzione del circuito equivalente
3.2, e` possibile ricavare l’andamento della corrente in funzione della tensione






dove f e` pari a ω/2pi. Se ne deduce che il modulo della corrente che scorre
nel solenoide e` legato alla pulsazione della tensione applicata. Sostituendo








La 3.5 mette in relazione il modulo della forza con, oltre le caratteristiche
del solenoide e del magnete permanete, anche con le grandezze elettriche as-
sociate al circuito equivalente.
Tuttavia l’equazione per il calcolo della forza risulta molto approssimata e
non comprende sufficienti parametri, (forma del solenoide, forma del magne-
te, ed altri parametri che verranno descritti nel seguito) i quali sono fon-
damentali per una adeguata progettazione ed ottimizzazione rispetto alle
esigenze di progetto dello shaker.
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3.2 Modelli Analitici
Come detto in precedenza l’espressione della forza ricavata non tiene conto
di molti aspetti che invece vanno presi in considerazione per una adeguata
progettazione del sistema di eccitazione. L’intera geometria del solenoide e
del magnete permanente e la loro posizione reciproca per adesso non rientrano
nel calcolo della forza. Nel seguito vengono presentati due modelli analitici
per il calcolo della forza di attrazione tra solenoide e magnete permanente.
3.2.1 Modello Biot-Savart
L’obiettivo e` quello di determinare analiticamente il campo magnetico gene-
rato sull’asse di una bobina di forma circolare [7]. Una volta trovata l’espres-
sione del campo magnetico e` possibile ricavare la forza esercitata sul magnete
permanente.
Vogliamo determinare il campo ~B che si misura sull’asse (chiamato Z) a una
certa distanza z generica dal centro della bobina. Il punto di partenza e`





che esprime il contributo vettoriale infinitesimo al campo di induzione ma-
gnetica ~B prodotto dall’elemento di lunghezza infinitesima d~l percorso dalla
corrente di intensita` I e connesso dal vettore ~r al punto in cui si vuole deter-
minare il campo.
Come primo passo calcoliamo il campo magnetico Bz sull’asse di una singola
spira di raggio R percorsa da corrente I, Figura 3.3.
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Figura 3.3: Schema spira percorso da corrente







Supponiamo adesso di avere un solenoide di lunghezza finita L e spessore
trascurabile, con il proprio asse in direzione Z e centrato a meta` della lunghez-
za del solenoide. Il solenoide e` formato da N spire il cui impacchettamento
e` tale da poter considerare il solenoide come costituito da una corrente che
scorre sulla superficie di un cilindro (sempre di raggio R). Suddividendo la
superficie del cilindro in tanti anelli sottili di spessore dz e` possibile ricavare
il campo sull’asse. Ognuno di questi anelli porta una corrente infinitesima
dI = I(N/L))dz e contribuira` alla componente assiale del campo come una







Per ottenere il campo complessivo in una posizione generica z occorre inte-















R2 + (z + L/2)2
− z − L/2√
R2 + (z − L/2)2 ) (3.10)
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Ora si da uno spessore al solenoide, supponendo che esso abbia un rag-
gio interno r1 ed uno esterno r2. Si suddivide lo spessore del solenoide
in gusci cilindrici concentrici, di raggio r generico (r1 < r < r2) e di
spessore infinitesimo dr. Questi sono percorsi da una corrente infinitesima
dI = I/(L(r2− r1))dA.





R2 + (z + L/2)2
− z − L/2√
R2 + (z − L/2)2 )dr (3.11)
Integrando questa espressione tra gli estremi r1 e r2 si arriva alla soluzione:
Bz(z) =
µ0IN
2L(r2− r1)[(z + L/2)ln(
r2 +
√
r22 + (z + L/2)2
r1 +
√
r12 + (z + L/2)2
)
− (z − L/2)ln(r2 +
√
r22 + (z − L/2)2
r1 +
√
r12 + (z − L/2)2 )] (3.12)
Quando r1 → r2 questa espressione si riduce a quella del solenoide sottile
finito. Per calcolare la forza che il campo magnetico del solenoide esercita su
di un magnete permanete, questo viene schematizzato come una distribuzione
equivalente di carica magnetica [6]. Data M [A/m] la magnetizzazione del
magnete di volume V , S la superficie contenente tale volume e nˆ versore
uscente ad S, si ha:
ρm = −∇ ·M (A/m2) σm = M · nˆ (A/m) (3.13)
dove ρm e` la densita` volumetrica di carica magnetica e σm e` quella superfi-








dove Bext e` il campo magnetico sull’asse calcolato con la 3.12. Nel nostro
caso il magnete e` un cilindro di altezza h e raggio Rm, con magnetizzazione





−Ms per − h/2
prendendo come riferimento il centro del magnete permanente.
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Figura 3.4: Schema del sistema solenoide-magnete
Notare come solamente le facce circolari del magnete contribuiscono al
valore della forza. Essendo il valore del campo dipendente solo dalla coor-





(Bz(z + h/2)−Bz(z − h/2)) (3.15)
Si ricorda che la 3.15 tiene conto solamente del campo magnetico lungo l’asse
del solenoide e lo pone pari a zero al di fuori di questo, quindi il modello e`
tanto piu` fedele alla realta` quanto piu` il raggio interno del solenoide e` piccolo.
Grazie a questa espressione e` possibile considerare tutti i parametri geo-
metrici fondamentali che costituiscono lo shaker. Si e` introdotto nel modello
l’estensione radiale del solenoide r1 ed r2, il numero di spire totali N , l’e-
stensione assiale del magnete h, e la distanza tra il centro del magnete e il
centro del solenoide z.
3.2.2 Modello shell
In questo metodo di calcolo il solenoide viene modellato come una serie di
cilindri sottili concentrici in cui scorre una densita` di corrente pari a I/Nr, Nr
e` il numero di avvolgimenti in senso radiale , mentre il magnete e` considerato
come una superficie cilindrica sulla quale scorre una certa densita` di corrente
di intensita` legata alla magnetizzazione Ms [8], [9].
La forza tra il solenoide e il magnete e` calcolata come la somma delle forze






Fs(Rm, r(nr), h, L, z) (3.16)
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dove r(nr) rappresenta la distanza radiale tra il centro del magnete e la
superficie nr − esima del cilindro, la cui espressione e`:
r(nr) = r1 +
nr − 1
Nr − 1(r2− r1) (3.17)
La Fs(Rm, r(nr), h, L, z) rappresenta la forza tra il magnete permanete ed il
cilindro nr − esimo di raggio r:








L’espressione di fs e` data da:






















con K(m), E(m),Π(n|m) integrali ellittici completi rispettivamente del
primo, secondo e terzo tipo, con parametro m.
L’equazione 3.16 permette di calcolare quindi la forza tra un solenoide ci-
lindrico spesso e un magnete permanete di forma cilindrica i cui assi sono
allineati.
3.2.3 Confronto tra i metodi
Adesso si mettono a confronto i due metodi per alcuni diversi casi, in modo
da verificarne la bonta` ed individuare eventuali discrepanze. Si pone su un
grafico il valore della forza in funzione della distanza tra centro magnete e
centro solenoide per i due metodi, e si verifica che i due risultati siano simili
al variare dei paramenti.
Nel primo scenario si confronta il caso di solenoide sottile, in cui lo spessore
r2− r1 e` 1/10 del raggio interno del solenoide.
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Raggio magnete Rm 5mm
Lunghezza magnete h 30mm
Magnetizzazione Ms 1/µ0 A/m
Raggio interno solenoide r1 10mm
Raggio esterno solenoide r2 11mm
Lunghezza solenoide L 30mm
Numero di spire N 70
Corrente I 5 A

















Nel secondo esempio si studia invece il caso in cui, a parita` degli altri
parametri, lo spessore del solenoide e` pari a due volte il suo raggio interno.
Raggio magnete Rm 5mm
Lunghezza magnete h 30mm
Magnetizzazione Ms 1/µ0 A/m
Raggio interno solenoide r1 10mm
Raggio esterno solenoide r2 30mm
Lunghezza solenoide L 30mm
Numero di spire N 570
Corrente I 5 A

















Come si vede dai grafici l’andamento che si ottiene e` molto simile in
entrambi i casi e la differenza massima tra i due metodi e` di circa il 10%,
valore accettabile considerando due differenti approcci al problema.
Per validare ulteriormente i modelli analitici e` stato costruito un modello
FEM della geometria del solenoide con i dati in Tabella 3.4 all’interno del
software ANSYS Maxwell. Grazie a questo software e` stato possibile calcolare























Figura 3.5: Forza in funzione della distanza centro-centro per il modello FEM
e per il metodo analitico shell
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Sul grafico sono riportati i punti calcolati con il modello agli elementi
finiti e la curva data dal modello shell come si puo` notare il modello FEM
restituisce dei valori molto simili a quelli del modello analitico.
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3.3 Aspetti elettrici
Il numero di avvolgimenti N e` legato al diametro del filo con cui si andranno
a costruire e alle dimensioni del solenoide. Utilizzando la stessa notazione del
paragrafo precedente si ha che, chiamato Dw il diametro del filo, il numero
di spire che si possono avvolgere in senso radiale ed in senso assiale sara`:
Nr = br2− r1
Dw
c Nl = b L
Dw
c (3.20)
mentre il numero totali di spire sara` semplicemente N = NlNr.
Si e` visto come la forza dipenda della corrente I. Per adesso non sono stati
posti limiti alla corrente trasportabile dai cavi mentre nella realta` un filo di
un determinato spessore puo` sopportare una corrente massima ammissibile,
oltre la quale si rischia di deteriorare le prestazioni del filo.
Consideriamo la densita` di corrente J , espressa come A/mm2, costante e
posta pari a 3A/mm2 (questo valore puo` differire a seconda delle condizioni
di utilizzo del filo). La corrente massima trasportabile sara` una funzione del















Figura 3.6: Corrente massima ammissibile I in funzione del diametro del filo
Dw, per una densita` di corrente massima J = 3A/mm2
Quindi la corrente massima sopportabile dal filo e` una funzione del dia-
metro ed in fase di progetto si dovra` tenere conto di questo aspetto.
Come visto nella 3.4 il modulo I0 della corrente in un circuito in tensio-
ne alternata dipende oltre che dal modulo della tensione, anche dal modulo





dove Rs e` la resistenza del solenoide, Ls e` l’induttanza e f la frequenza della
tensione alternata. Resistenza ed induttanza dipendono chiaramente dalla
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dove γ = ρ
pi/4D2w
e ρ e` la resistenza specifica del rame.
Per l’induttanza si e` deciso di utilizzare una formula dovuta a Cohen [10] che
consente il calcolo dell’induttanza di un solenoide lungo formato da diversi














































dove r0 e` il raggio medio del solenoide (r1 + r2)/2.
Questa espressione permette di calcolare l’induttanza inserendo al suo inter-
no i parametri geometrici del solenoide.
Di seguito vengono calcolati i valori di induttanza per alcune geometrie
utilizzando l’equazione 3.23 ed il software Ansys Maxwell :
Raggio interno solenoide r1 10mm
Raggio esterno solenoide r2 11mm
Lunghezza solenoide L 50mm




















Raggio interno solenoide r1 10mm
Raggio esterno solenoide r2 16mm
Diametro filo Dw 1mm
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L’errore tra i valori ottenuti con i due metodi e` molto basso (al di sotto
del 1%) variando sia il diametro che la lunghezza del solenoide, confermando
la bonta` dell’equazione 3.23.
Adesso con i valori di resistenza e di induttanza dipendenti dalla geome-
tria, e` possibile calcolare il valore dell’impedenza di un solenoide di forma
qualsiasi e di conseguenza della corrente che scorrera` nei suoi avvolgimenti,
fissata una tensione e frequenza di alimentazione.
In questo modo l’impedenza e quindi la corrente sono funzione della geome-
tria del solenoide Zs(Dw, L, r1, r2) e I0(Dw, L, r1, r2): dipendono dal diame-
tro del filo Dw, da L, dal raggio interno r1 e dal raggio esterno r2.
Al fine della progettazione dello shaker risulta piu` conveniente calcolare il
modulo della tensione di alimentazione necessario per far scorrere nel solenoi-
de di una determinata impedenza la corrente massima sopportabile dal cavo.
Questo valore, insieme a quello di corrente e range di frequenza di lavoro,
servira` per la scelta del sistema di alimentazione piu` idoneo.
Chiamato Cmax il valore della corrente massima sopportabile dal filo di dia-
metro Dw si ha che la tensione necessaria per fornire tale corrente al solenoide
e`:
V0(Dw, L, r1, r2) = Cmax(Dw) · Zs(Dw,L, r1, r2) (3.24)
Per il calcolo della forza esercitata sul magnete, al posto di un qualsiasi
valore di corrente, verra` utilizzata la Cmax e successivamente calcolata la
tensione. Cos`ı facendo possiamo essere sicuri di calcolare la forza utilizzando
il massimo valore di corrente ammissibile per lo specifico cavo.
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3.4 Specifiche
In questa sezione vengono esposti quelle che saranno le prestazioni desiderate
per lo shaker ed i vincoli per il loro progetto.
Prestazioni
Lo shaker dovra` essere in grado di trasferire alla paletta della girante una
forza sufficientemente elevata per tutto il range di frequenza di lavoro.
Per quanto una maggiore forza sia preferibile in quanto faciliterebbe l’opera-
zione di misura degli spostamenti sulla paletta (maggiore e` l’intensita` della
forzante, maggiore sono gli spostamenti, Capitolo 2) tuttavia ottenere una
forza elevata comporta l’utilizzo di una corrente maggiore, con conseguente
aumento di potenza di alimentazione, di ingombri e di costi.
Per questo motivo si e` pensato di progettare lo shaker in modo tale da forni-
re una forza minima di circa 0.1N (in modulo) in un intervallo di frequenza
compreso tra i 1000Hz e 10000Hz.
Vincoli geometrici
Poiche´ su ogni paletta della girante dovra` posizionarsi uno shaker, e` neces-
sario che questi abbiano un ingombro radiale limitato in modo che ci sia
sufficiente spazio tra uno shaker ed i suoi limitrofi.
La distanza radiale tra magnete permanente e raggio interno del solenoide
riveste un ruolo fondamentale: in questo spazio andra` alloggiato il sistema
di supporto e regolazione del magnete permanente. Se lo spazio disponibi-
le risultasse troppo poco, sarebbe molto difficoltoso progettare un supporto
adeguato. Viceversa una distanza troppo elevata comporterebbe un aumento
delle dimensioni radiali del solenoide o una diminuzione dello spazio adibito
all’alloggiamento degli avvolgimenti, qualora il raggio esterno rimanga co-
stante.
Si e` scelto di non costruire il magnete permanente su misura, ma si andranno
a ricercare delle forme e dimensioni disponibili in commercio. Questo ovvia-
mente pone dei limiti sulla scelta del raggio e dell’altezza del magnete.
Riassumendo durante il progetto sono stati rispettati i seguenti vincoli geo-
metrici:
• Raggio esterno r2 = 15mm.
• gap tra raggio del magnete Rm e raggio interno r1 pari a 5mm.
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• Magnete permanente con raggio Rm = 5mm con altezze standard di
h = 1mm,h = 5mm e h = 10mm.
Per ottenere un magnete di una certa altezza h bastera` assemblare un nu-
mero di magneti tale da raggiungere l’altezza desiderata. Inoltre avendo
definito anche il raggio Rm, si puo` ricavare anche il raggio interno del sole-
noide r1 = gap+Rm = 10mm definendo completamente le dimensioni radiali
del solenoide.
Per ottenere le prestazioni desiderate i parametri da modificare saranno




3.5.1 Ottimizzazione della geometria
Per il progetto degli shaker sono stati implementati entrambi i modelli ana-
litici visti in precedenza in un foglio di calcolo Mathcad, in modo da poter
studiare ed analizzare varie geometrie. Il vantaggio dei modelli analitici ri-
siede nel fatto di poter analizzare differenti casi con tempi di calcolo molto
bassi. L’analisi parametrica con un modello FEM avrebbe richiesto molto
piu` tempo rispetto all’utilizzo dei modelli analitici. L’analisi FEM verra` uti-
lizzata solamente sulla geometria finale per validare ulteriormente i modelli
analitici.
Come si e` detto in ambiente Mathcad sono stati implementati i due modelli.
Per facilitare l’analisi dei diversi casi sono stati introdotti dei parametri adi-
mensionali.
Dalla sezione 3.2 possiamo dire che la forza di un sistema magnete solenoide
dipende oltre che dalla coordinata z anche dalla geometria del sistema:
Fz(Ms, I, f,Dw, Rm, h, r1, r2, L, z) (3.25)
Il raggio esterno r2, il raggio del magnete Rm e il gap (quindi anche r1) sono
stati definiti precedentemente, mentre l’altezza del solenoide e del magnete







Al posto di I come valore di corrente verra` utilizzata la Cmax che come visto
in precedenza e` una funzione del diametro del filo Dw. Il valore di magnetiz-
zazione Ms dipende dal tipo di magnete utilizzato. Per questo progetto sono
utilizzati magneti al Neodimio Ferro Boro (NdFeB):
Magnetizzazione Ms Rimanenza Br
955 KA/m 1.32 T
Tabella 3.5: Dati magnete permanente
Rimuovendo i parametri gia` determinati dall’equazione otteniamo:
Fz(f,Dw, α, β, | z) (3.26)
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Quindi la forza solenoide-magnete dipende esclusivamente dalla frequenza di
alimentazione f , da α, da β, dal diametro del filo Dw e da z.
Adesso che sono stati ridotti i parametri da variare per progettare ed ot-
timizzare la geometria dello shaker si possono testare diversi casi.
Per primo si e` scelto di variare α lasciando gli altri parametri fissi, i cui valori
sono riportati in tabella 3.6.
Raggio magnete Rm 5mm
Beta β 2
Raggio interno solenoide r1 10mm
Raggio esterno solenoide r2 15mm
Diametro Filo Dw 1mm
Corrente Cmax 2.16 A
Frequenza f 10000 Hz
Tabella 3.6: Parametri utilizzati per la generazione dei grafici
Si ricorda che il valore della corrente e` dato dalla Cmax funzione di Dw.
Come si puo` vedere in figura 3.7 all’aumentare di α aumenta il valore del-
la coordinata zeta per cui si ottiene la forza massima ed allo stesso modo




















Figura 3.7: Forza in funzione della coordinata z per alcuni valori del
parametro α
In figura 3.8 si puo` vedere l’andamento del massimo della forza in funzione
di α. Si riscontra una saturazione nell’aumento della forza massima, per cui
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si puo` affermare che non e` conveniente andare oltre un certo valore di α






























Figura 3.8: Forza massima in funzione del parametro α, con i parametri di
tabella 3.6
Dal grafico sottostante si evince che l’impedenza complessiva dello shaker
ed il modulo della tensione di alimentazione variano circa linearmente con α.
Questo e` un ulteriore incentivo a non utilizzare dei valori di α troppo elevati:






























Figura 3.9: Andamento del modulo della tensione e dell’impedenza totale
dello shaker al variare del parametro α, con i parametri di tabella 3.6
Inoltre molti amplificatori possono lavorare con un carico in un certo ran-
ge di impedenza (ad esempio dai 4 ai 16 ohm) al di fuori del quale si hanno
malfunzionamenti.
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Visto come si comporta il sistema al variare di α, si indaga adesso come
si comporta lo shaker al variare del parametro β, mantenendo fissi gli altri
parametri.
Raggio magnete Rm 5mm
Alpha α 1
Raggio interno solenoide r1 10mm
Raggio esterno solenoide r2 15mm
Diametro Filo Dw 1mm
Corrente Cmax 2.16 A
Frequenza f 10000 Hz
Tabella 3.7: Parametri utilizzati per la generazione dei grafici
Essendo invariato il diametro del filo Dw il valore della corrente rimane







































Figura 3.11: Forza massima in funzione del parametro β
Anche in questo caso un aumento della lunghezza del magnete comporta
un aumento della forza massima. Tuttavia si riscontra lo stesso effetto di sa-
turazione sulla forza massima, per cui e` sconveniente utilizzare valori troppo
alti di β: aumenterebbero eccessivamente l’ingombro assiale e la massa del
magnete permanente.
Si modifica adesso il valore del diametro del filo Dw, a parita` degli altri
parametri
Raggio magnete Rm 5mm
Alpha α 1
Raggio interno solenoide r1 10mm
Raggio esterno solenoide r2 15mm
Beta β 1
Frequenza f 10000 Hz
Tabella 3.8: Parametri utilizzati per la generazione dei grafici
Osservando il grafico sottostante si capisce come il diametro del filo non
























Figura 3.12: Forza in funzione della coordinata z per alcuni valori di Dw
Inoltre dalla figura 3.13 si nota come fino ad un certo valore di Dw (3
mm) la forza massima rimane circa costante, superato questo valore si ha un

















Figura 3.13: Forza massima in funzione di Dw
All’aumentare del diametro del cavo il modulo della corrente trasportabile
da esso aumenta in maniera quadratica (figura 3.14). Il numero totale di spire
invece diminuisce circa con il quadrato di Dw. Il numero di spire non puo`
































Figura 3.14: Andamento del modulo della corrente e del numero totale di
spire dello shaker al variare del parametro Dw, con i parametri di tabella 3.8
Dall’equazione della forza si nota come questa dipenda dal parametro
N · Cmax (figura 3.15). Per il fatto che N non puo` assumere qualsiasi valore















Figura 3.15: Andamento del valore N ∗ Cmax in funzione del diametro Dw
Quindi saranno da scartare tutti i diametri che danno un valore di N ·Cmax
troppo basso, poiche´ non garantiscono una forza sufficiente. Tuttavia diame-
tri troppo piccoli del filo portano ad un aumento di N e conseguentemente
ad un aumento eccessivo del valore dell’impedenza e modulo della tensione

























Figura 3.16: Andamento del modulo della tensione e dell’impedenza totale
dello shaker al variare del parametro Dw, con i parametri di tabella 3.8
Visto come varia l’andamento della forza cambiando i diversi parametri,
si e` scelto di utilizzare un valore di α = 5, ottenendo una lunghezza del
solenoide L pari a 50mm. Questa scelta e` giustificata dal grafico in figura
3.8. Inoltre in questo modo si limita l’estensione assiale che, anche se non
vincolata, e` da tenere comunque entro limiti accettabili.
Per motivi simili si e` selezionato un valore di β pari a 6 e di conseguenza
h = 30mm.
Come diametro del filo si e` scelto Dw = 1.2mm. Questo diametro garantisce
una sufficiente forza ed inoltre porta l’impedenza totale dello shaker ad un
valore ritenuto accettabile.
Riassumendo le caratteristiche geometriche finali dello shaker sono:
Raggio magnete Rm 5mm
Altezza magnete h 30mm
Raggio interno solenoide r1 10mm
Raggio esterno solenoide r2 15mm
Altezza solenoide L 50mm
Diametro filo Dw 1.2mm
Tabella 3.9: Geometria finale shaker
Utilizzando i dati in tabella 3.9 si confronta l’andamento della forza
























Figura 3.17: Forza in funzione della coordinata z per i tre metodi di calcolo.
La forza massima generata e` circa 0.9 Newton ed e` ritenuta sufficiente-
mente elevata per lo scopo di questo lavoro. La distanza centro magnete-
centro solenoide per cui si ha la forza massima risulta essere tra i 20mm e i
30mm. Questo dato e` fondamentale per il progetto del sistema che supporta
il magnete all’interno del solenoide: si avra` cura di progettare il sistema in
modo tale che questa distanza venga rispettata.
Le caratteristiche elettriche dello shaker calcolate con Mathcad sono le se-
guenti:
Numero totale di spire N 205
Impedenza Zs 1.2 ohm @1000Hz
Corrente massima Cmax 3.16 A
Potenza P 4 VA @1000Hz
Tabella 3.10: Caratteristiche elettriche dello shaker
Questi dati danno una prima idea di come dimensionare in futuro il
sistema di alimentazione degli shaker.
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3.5.2 Disegno shaker
Adesso e` possibile utilizzare i dati in tabella 3.9 per procedere con il progetto
dello shaker. Allo scopo e` stato utilizzato il software per disegno CAD Solid-
Works 2014 con il quale sono stati progettati e disegnati tutti i componenti
dello shaker.
In figura 3.18 e` mostrato la geometria definitiva dell’assieme shaker. Come si
vede dalle quote riportate nel progetto e` stata rispettata la geometria ripor-
tata in tabella 3.9. Il sistema e` composto oltre che dal magnete permanente
e dal solenoide (parti N◦2 e N◦3 di figura 3.18) anche dal supporto solenoide



































Figura 3.18: Due viste del disegno CAD dello shaker : a destra vista in sezione
con le quote di interesse.
Come primo componente e` stato progettato il supporto per il solenoide,
mostrato in figura 3.19, il quale ha il compito di accogliere gli avvolgimenti








Figura 3.19: Due viste del disegno CAD della parte supporto solenoide: a
destra vista in sezione con le quote di interesse.
Il foro centrale e` filettato da entrambe le estremita` poiche´ ad una filet-
tatura verra` accoppiato il supporto magnete, l’altra servira` ad ospitare il
sistema di regolazione, descritto in seguito. Esso e` pensato per contenere
completamente i 205 avvolgimenti del solenoide e per non interferire con il
campo magnetico generato da questo, il supporto solenoide e` costituito di







Figura 3.20: Due viste del disegno CAD della parte supporto magnete: a
destra vista in sezione con le quote di interesse.
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Il supporto magnete ha il compito di sostenere il magnete all’interno del
solenoide e di regolare assialmente la distanza centro magnete - centro sole-
noide in modo tale da garantire la forza massima (vedere figura 3.17). Per
fissare il magnete al suo supporto vengono utilizzate due membrane elastiche.
Si ricorda che il magnete (rappresentato nelle figure in un singolo componente
per semplicita`) e` composto da piu` magneti piu` piccoli dello stesso diametro.
Inizialmente viene incollata una membrana elastica su una estremita` del sup-
porto, si inseriscono all’interno del supporto magnete i magneti necessari a
riempire per la lunghezza il supporto, si incolla la secondo membrana all’altra
estremita` in modo da chiudere i magneti all’interno del supporto ed infine si
aggiungono alle estremita` libere delle due membrane i magneti rimanenti. La
membrana elastica oltre a funzionare da supporto per il magnete, grazie alle
sue proprieta` elastiche, serve per garantire un certo disaccoppiamento tra la
dinamica dello shaker e la dinamica della girante durante i test in frequenza.
3.5.3 Disegno Sistema di regolazione
Tra il sistema di supporto (discusso in seguito) ed i vari shaker e` necessario
interporre un sistema che sia in grado di orientare e regolare nello spazio que-
st’ultimi rispetto alle palette della girante. Inoltre il sistema di regolazione













Figura 3.21: Due viste del disegno CAD del sistema di regolazione: a destra
vista in sezione con le quote di interesse.
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Le parti cilindriche del componente N◦1 sono filettate ed il filetto libero va
ad accoppiarsi con quello presente sullo shaker. L’altro filetto viene avvitato
sul manicotto (parte N◦3) il quale e` filettato all’interno da un lato con una
filettatura destra, dall’altro con una sinistra.
Figura 3.22: snodo Bosch: disegno 3D e disegno quotato
I componenti N◦2 sono delle ghiere (una con filetto destro una con il
sinistro) le quali vanno a serrare il manicotto una volta in posizione. Il
componente N◦4 dotato di filetto sinistro esternamente ed un foro filettato al
centro collega il manicotto con uno Snodo 30x30 standard reperibile presso
Rexroth Bosch Group (3.22).
Il sistema di regolazione permette di orientare l’asse dello shaker nello spazio
in modo da garantire la perpendicolarita` tra questo e la paletta della girante.
Inoltre permette una escursione assiale di 14mm.
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Il complessivo finale e` mostrato nella figura:
Figura 3.23: Disegno CAD del complessivo shaker.
Tutti i componenti del sistema di regolazione sono realizzati in allumino,
mentre lo Snodo Bosch e` in Zinco.
Di seguito si riportano alcune immagini del prototipo di shaker, con il sistema
di regolazione.
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Figura 3.24: Immagine del prototipo di shaker con supporto magnete
smontato.
Figura 3.25: Immagine del prototipo di shaker.
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3.6 Test Shaker
In questa sezione verranno esposti i test che sono stati fatti sul modello reale
dello shaker realizzato secondo le specifiche del precedente capitolo.
Sono state condotte due serie di prove distinte. Nella prima e` stato alimentato
lo shaker con una corrente continua e si e` andati a misurare la forza al variare
della distanza centro magnete-centro solenoide. Nella seconda lo shaker e`
alimentato con una corrente alternata e` si e` misurata la forza del magnete
permanente al variare della frequenza.
3.6.1 Test in corrente continua
Il test in corrente continua e` di fondamentale importanza per validare i mo-
delli analitici utilizzati per il progetto. Misurando la forza al variare della
distanza centro magnete-centro solenoide si e` in grado di ricreare le curve
viste nel capitolo precedente e di confrontarle con quelle generate dai modelli
analitici.
Per effettuare le prove lo shaker e` stato montato su un Banco Prova Mate-
riale BPM 530 della ESAT. Questa macchina dispone di una colonna con
sistema traslante lungo la verticale sul quale e` stato montato il sistema di
regolazione (sprovvisto dello snodo Bosch) e il solenoide. Alla base della
macchina si trova una cella di carico sul quale e` stato montato il magnete
permanente. Variando l’altezza e` possibile fare diverse misure della forza tra
magnete e solenoide. La cella di carico permette di apprezzare una variazione
di forza del centesimo di newton, sufficientemente precisa per le analisi del
test.
In figura 3.26 si puo` osservare una immagine dello shaker montato sul ban-
co di prova. Allestito il test, si e` alimentato lo shaker con diversi valori di
corrente e si e` andati a leggere la forza per diversi valori di spostamento.
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Figura 3.26: Allestimento del test sul BPM 530
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Di seguito si riportano i risultati ottenuti con diversi valori di corrente.
Per ogni grafico sull’asse delle ascisse si trova la distanza centro magnete-
centro solenoide espressa in metri, sulle ordinate la forza espressa in newton.
la geometria completa del solenoide
Valore di zeta per cui si ha max forza
Spire lungo L
Nt α1 DW 10 3  36G α1( ) 0.0215
Impedenza 
Spire in direzione radiale
imp α1 DW 10 3 f1  6.713 ohm
Nl DW 10 3  4
Lunghezza:
L α1( ) 0.05 m 
Potenza
Resistenza 
P α1 DW 10 3 f1  0.838 Watt 


















































Figura 3.28: Forza con alimentazione a 3 ampere
































Figura 3.29: Forza con alimentazione a 4 ampere
Dai risultati ottenuti si puo` concludere che i modelli analitici sviluppati
riescono a riprodurre in maniera sufficientemente accurata il comportamen-
to dello shaker quando alimentato con corrente continua. Infatti i valori di
forza in funzione dello spostamento misurati sul modello reale differiscono so-
lamente di pochi punti percentuali rispetto a quelli ottenuti analiticamente.
Anche la posizione del massimo della forza corrisponde ai modelli analitici,
confermando la bonta` del progetto del supporto magnete da inserire all’in-
terno dello shaker.
Interessante e` studiare l’andamento della forza massima rispetto alla corren-
te. Come scritto nelle equazioni 3.15 e 3.18 del paragrafo 3.2, la forza dipen-
de linearmente dalla corrente, quindi ci aspettiamo che la forza massima in
funzione della corrente abbia un andamento lineare.

































Figura 3.30: Forza massima in funzione della corrente
In figura 3.30 e` mostrato l’andamento della forza massima in funzione
della corrente. Il massimo della forza e` chiaramente una funzione lineare del-
la corrente e i valori sperimentali coincidono a quelli calcolati con il modello
analitico. Da ricordare il fatto che non si puo` assegnare un valore troppo alto
alla corrente, in quanto si rischia di superare la massima densita` di corrente
sopportabile dal cavo, causandone il danneggiamento. Inoltre un valore di
corrente troppo alto porta ad un aumento di potenza elettrica.
Sempre per validare i modelli analitici si e` deciso di effettuare altri test va-
riando l’altezza del magnete permanente e alimentando lo shaker con una
corrente costante.
Di seguito si riportano alcuni risultati dei test, dove si mettono a confronto
gli andamenti della forza in funzione della distanza centro solenoide-centro
magnete generati dai modelli analitici e i valori ottenuti per via sperimentale.


































































Figura 3.32: Forza con alimentazione a 3 ampere e lunghezza magnete di
15mm
Anche in questo caso i risultati sperimentali sono sufficientemente vici-
ni ai modelli analitici. Notare pero` che nella zona del massimo i modelli
analitici (in particolar modo il modello Biot-Savat) tendono a restituire una
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forza minore rispetto ai dati sperimentali. Resta comunque un’ottima cor-
rispondenza del valore di Z per cui si ha il massimo e questo e` il dato piu`
interessante, infatti al di la del valore esatto della forza, e` possibile tramite
il modello analitico stabilire a priori come deve essere posizionato il magnete
per ottenere la forza massima.
Adesso si studia come varia il massimo della forza in funzione dell’altezza del
magnete h e si confronta tale andamento con i dati ricavati dai test.

















Figura 3.33: Forza massima per alcuni valori dell’altezza del magnete h
In figura 3.33 e` mostrato il confronto tra dati sperimentali e modello ana-
litico (metodo shell) della forza in funzione dell’altezza del magnete. I dati
sperimentali vanno a coincidere con l’andamento della curva in figura 3.11
ottenendo l’effetto saturazione. Le previsioni fatte grazie ai modelli analitici
sono confermate dai dati sperimentali, quindi e` stato possibile confermare il
fatto che a parita` di altre condizioni non e` conveniente utilizzare valori di h
(altezza magnete) eccessivi in quanto si ottengono degli incrementi di forza
massima trascurabili.
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3.6.2 Test in frequenza
Dopo aver validato i modelli analitici con i test eseguiti con alimentazione
in corrente continua si e` studiato il comportamento dello shaker alimenta-
to con una tensione alternata di modulo costante e frequenza variabile. Si
va a misurare la forza e la corrente allo shaker al variare della frequenza di
alimentazione e si costruisce un grafico FRF (Frequency Response Function)
della forza sulla corrente. In questo modo e` possibile capire che forza si puo`
ottenere ad una certa frequenza ed ad un certo valore di corrente.
Figura 3.34: Immagine del set-up della prova: e` visibile il bersaglio su cui e`
fissato il magnete, lo shaker e la cella di carico
Per il set-up della prova e` stato fissato rigidamente in una morsa il suppor-
to shaker, in modo da mantenere fisso in posizione verticale tutto l’assieme.
Al magnete permanente e` fissata una cella di carico la quale e` fissata a sua
volta su di un blocco d’acciaio, che ha lo scopo di simulare un supporto
infinitamente rigido per il sistema magnete + cella. In figura 3.34 mostra
un’immagine del set up della prova.
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Come spiegato in precedenza, lo shaker e` stato alimentato con una ten-
sione costante (in modulo) ed e` stata variata la frequenza da 800 Hz fino
a 11000 Hz. Misurando la forza e la corrente e` possibile costruire il grafico
FRF in figura 3.35:














Figura 3.35: FRF ottenuto dalla prova sperimentale: notare la risonanza a
circa 2700 Hz
Si ha un evidente picco nella risposta a circa 2700Hz, mentre dopo gli
8000Hz l’andamento risulta piu` disturbato.
In teoria il diagramma FRF se calcolato per via analitica dovrebbe dar luogo
ad una retta, infatti se si osservano le equazioni per il calcolo della forza vi-
ste nei capitoli precedenti si nota che solamente il valore di corrente dipende
dalla frequenza. Se si divide la forza per la corrente, questo valore risultera`
costante.
Quanto visto in figura 3.35 e` giustificabile dal fatto che il modello analitico
non tiene conto della dinamica del sistema composto da magnete, cella di
carico e dischetto porta magnete.
Quando la frequenza di eccitazione arriva intorno ai 2700Hz probabilmente
si ha una risonanza con un modo proprio del sistema magnete+ cella.
Per validare questa ipotesi si e` deciso di ricercare i modi propri di un mo-
dello semplificato del sistema magnete+cella attraverso un’analisi FEM e
vedere se effettivamente ci sono dei modi propri in quel range di frequenza.
Per i magneti come per il dischetto porta magneti sono disponibili tutte le
caratteristiche del materiale necessarie per effettuare correttamente una si-
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mulazione (in particolar modo il modulo elastico E ed il coefficiente di Poisson
ν). Inoltre si conoscono precisamente le caratteristiche geometriche.
Frequenza naturale fn 70 KHz
Massa m 19 g
Tabella 3.11: Dati principali della cel-
















	 	 	 	 	 	 	  !	 	 !
!"!#	  	 	 	 	 $	 !	 !	 $	  
	!	 	%&	!!






! 			!	 	!	&	#		 
	!7	"		!	 		"!
) 




&	 	$	 	 	  &	  	 	 !7	 "	$ 
!	 	"	;		;	<	"!	
	 $	 !	 !7	  	 	 !	 
$	 			!	7		/	$	
"	  	 !	 !	 	 7	  !	 !#
$			! 		!		 #	 
		$	  	 ""!	 	 	 	 
	8  #	$!	!7	"	&		!	7	 	 
$		!		"!




	4$					 	!	!	7	  	7&











/	 	!		 &	 	"	"!	!	$
	&#		 &	 	"	 		 % 


















 + ,- ,-" ,-" ,-"" ,-"""
B	! 7"	 '	 '	 '	 '	 '
	 7"	 '	 '	 '	 '	 '
/ 		 7"	 	 	 '	 	 
8&		 G57"	 .	 	 	 	 
,&	 ;08H	 	 	 	 	 
B	/			;	 I	 J	 J	 J	 J	 J
/			 	 	 '	 .	 .	 .
B &	 7"5I K' K' K' K' K'




Low Impedance Load Cells
Per quanto riguarda la cella di carico, sul datasheet fornito dal produt-
tore sono presenti i dati relativi alla geometria esterna, al peso totale ed alla
rigidezza assiale. Non possedendo la geometria dettagliata della cella di ca-
rico e non conoscendo ne il modulo elastico E ne il coefficiente di Poisson ν
(da considerare oltretutto che la cella e` composta da materiali diversi) si e`
deciso di ricavare un modulo elastico equivalente, rappresentativo del com-
portamento totale della cella. Il produttore fornisce la frequenza alla quale
si ha il primo modo proprio assiale della cella, con questo dato e conosciuta






dove fn e` la frequenza propria della cella ed m e` la massa. Invertendo l’e-
quazione si ricava la rigidezza assiale. Adesso per calcolare il modulo ela-
stico equivalente della cella questa e` approssimata con un modello di trave






dove E e` il modulo elastico equivalente della cella, A e` la sezione della cella
ed h e` la sua altezza. L’altezza h della cella la si puo` trovare sul datasheet (o
comunque e` facilmente misurabile direttamente sul componente). La sezione
A della cella e` difficilmente stimabile con precisione in quanto non si conosce
la geometria interna della cella, per questo e` stata approssimata consideran-
dola equivalente alla superficie frontale della cella. In definitiva si elencano
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nella tabella sottostante le caratteristiche equivalenti della cella che verranno
utilizzate nel modello agli elementi finiti:
Modulo di Young E Coefficiente di Poisson ν Massa m
135 GPa 0.3 19 g
Tabella 3.12: Caratteristiche equivalenti della cella
In figura 3.36 sono riportate due viste del modello CAD del sistema
utilizzato per le simulazioni.
Figura 3.36: Due viste del disegno CAD del sistema cella-magnete -dischetto
porta magnete. Nell’immagine a sinistra in ordine: cella di carico, dischetto
porta magnete e magnete
Importato il modello in ANSYS Workbench sono state assegnate le ca-
ratteristiche dei vari materiali dei differenti componenti ed e` stato vincolato.
Figura 3.37: Modello importato in ANSYS Workbench: notare il vincolo di
supporto fisso sulla faccia a contatto con il blocco di acciaio.
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Si utilizza una condizione di incastro sulla faccia del modello che nel test e`
a contatto con il blocco di acciaio. Calcolata la Mesh sono state ricercati tutti
i modi propri nel range di frequenza compreso tra gli 800Hz ed i 20000Hz.
Figura 3.38: Vista della mesh applicata al modello.
Nella tabella sottostante sono riportati i modi propri calcolati nel range
di frequenza.
Modo Tipo Frequenza
1 Flessionale 3318 Hz
2 Flessionale 3318 Hz
3 Flessionale 13690 Hz
4 Flessionale 13690 Hz
5 Assiale 17540 Hz
6 Assiale 18050 Hz
Tabella 3.13: Modi proprio del sistema cella-magnete
Il primo modo ha una frequenza di circa 3300Hz ed e` di tipo flessionale,
in figura 3.39 ne e` riportata un’immagine. Anche se questo risultato discosta
dai 2700Hz della risonanza in figura 3.35, si puo` affermare che questa diffe-
renza e` dovuta ad errori nella modellazione del sistema. Infatti non e` stato
possibile ricostruire fedelmente la geometria interna della cella ed inoltre e`
stata considerata come costituita di un solo materiale con caratteristiche cal-
colate come sopra mentre in realta` al suo interno sono presenti elementi piu`
o meno cedevoli (ad esempio l’elemento piezoelettrico) composti da materiali
differenti.
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Figura 3.39: Primo modo proprio nel range di frequenza
Il primo modo (o il secondo, essendo modi gemelli derivati dalla geome-
tria a simmetria ciclica, vedi sezione sulla Dinamica delle Ruote Palettate)
probabilmente viene eccitato dalla forzante esterna poiche´ il magnete non e`
perfettamente centrato con l’asse del solenoide. Essendo poi il contatto in
grado di trasmettere momento la cella misura oltre la forza assiale vera a pro-
pria, anche la componente di forza dovuta alla reazione vincolare. Quando
la frequenza dell’eccitante e` nell’intorno della frequenza del primo modo pro-
prio, il sistema cella-magnete entra in risonanza e la forzante esterna viene
amplificata. Da escludere inoltre che la risonanza sia dovuta ai modi assiali
del sistema, poiche´ questi hanno una frequenza propria molto superiore ri-
spetto alla frequenza di risonanza del diagramma FRF.
Verificato che la risonanza 2700Hz e` dovuta ad un modo flessionale del si-
stema cella+ magnete, dal diagramma FRF possiamo ricavare delle impor-
tanti informazioni riguardo al comportamento dello shaker al variare della
frequenza. Arrivati ai 6000Hz il valore della curva assume circa 0.01N/A
(figura 3.40), il che significa che se si fornisce una corrente di 10A si ottiene
una forza di 0.1 Newton, ritenuti sufficienti allo scopo del progetto.
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Figura 3.40: FRF nel range di frequenza 4000Hz-8000Hz
Oltre gli 8000Hz l’andamento della curva presenta un andamento di-
sturbato (figura 3.35), a causa probabilmente del collegamenteo tra cella e
magnete. A monte ed a valle della risonanza a 2700Hz sono presenti altre
due risonanze di minore intensita`. Queste non sono state indagate, poiche´ al
di fuori dello scopo di questo lavoro, comunque si ipotizza che siano dovute
a dei modi propri della cella.
L’aspetto importante di questo test e` l’aver verificato che a frequenze piu`
elevate la forza ottenuta dallo shaker risulti sufficientemente elevata. In que-
ste condizioni di lavoro lo shaker restituisce una diagramma FRF con valori




Per la progettazione e` stata presa in considerazione la geometria della gi-
rante gentilmente fornita da GE Oil & Gas in modo da poter pensare ad
un sistema che vi si accoppi adeguatamente. Visti i bassissimi carichi statici
non si e` prestato attenzione all’aspetto strutturale del progetto, ma ci si e`
concentrati sull’analisi modale di tutto il sistema. Si e` data particolare im-
portanza ai modi di vibrare del banco, pensando a dei componenti i cui modi
propri nell’insieme siano i piu` differenti possibile dai modi della girante in
tutto il range di frequenza dei test. Durante il funzionamento degli shaker
e` inevitabile che il sistema di supporto risenta dell’eccitazione generata di
questi. Se c’e` corrispondenza di modi propri tra banco e girante, quando la
frequenza di eccitazione corrisponde alla frequenza di quel particolare modo
proprio tutto il sistema viene eccitato, causando vibrazioni eccessive nel ban-
co e falsando i risultati. Se invece non c’e` corrispondenza tra i modi, quando
la forzante esterna eccita i modi della girante, i modi del sistema di supporto
non saranno interessati dalla forzante e viceversa.
4.2 Specifiche
Il sistema di supporto deve essere in grado di poter ospitare tanti shaker
quante sono le pale presenti sulla girante. Inoltre deve poter garantire una
certa regolazione degli shaker rispetto alle pale. Tutto il sistema deve essere
il piu` semplice possibile, in modo da poter ridurre i costi di realizzazione e
facilitare il montaggio dei componenti.
Come detto in precedenza la geometria dell’intero banco deve garantire un
certo disaccoppiamento tra i modi propri di vibrare della girante e del banco
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stesso: una volta pensato al design generale dei vari componenti, tramite
analisi FEM dei modi propri dell’assieme e` stata definita la geometria finale
del banco nel rispetto di questa specifica.
4.3 Progettazione del Banco
Nelle figure 4.1 e4.2 e` riportata una rappresentazione in sezione del banco,






Figura 4.1: Vista in sezione del banco accoppiato con la girante
La girante poggia sulla base (N◦6) la quale presenta un foro centrale a due
diametri: il maggiore accoglie la girante, il minore e` filettato ed ha il compito
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di serrare l’albero centrale (N◦2) alla girante stessa. L’albero centrale sostiene
il disco porta shaker (N◦3). Questo presenta 15 fori su ciascuno dei quali va







Figura 4.2: Vista del scomposta del banco
Come detto la base presenta un foro centrale a due diametri, il maggiore
accoglie e centra la girante, il minore e` filettato e serve per serrare la girante
tra la base stessa e l’albero centrale. In figura e` riportata una vista in sezione
con le principali quote.











Figura 4.3: Componente N◦6: vista in sezione della Base con le principali
quote
L’albero centrale (figura 4.5) supporta il disco porta shaker e ne permette
la regolazione assiale grazie alla filettatura presente all’estremita` (quella a
diametro maggiore). Anche il diametro minore e` filettato, accoppiandosi al
filetto presente sulla base. Le zone fresate visibili in sezione garantiscono
due superfici piane dove poter inserire una chiave per il serraggio dell’albero
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Figura 4.4: Componente N◦2 : vista dell’albero centrale con principali quote
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Il disco porta shaker sostiene quest’ultimi e ne permette la regolazione
assiale e radiale. E’ dotato di 15 fori sui quali andranno ad accoppiarsi i
sistemi di regolazione di ciascun shaker
Figura 4.5: Componente N◦3 : vista del disco porta shaker con principali
quote
Le due ghiere si accoppiano tramite filettatura all’albero centrale ed hanno
il compito di serrare il disco porta shaker e di garantirne il centraggio.
<t) 180
Figura 4.6: Due viste del disegno CAD della ghiera superiore
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Figura 4.7: Due viste del disegno CAD della ghiera inferiore
Figura 4.8: Due viste del disegno CAD del montaggio degli shaker sul banco
In figura 4.8 e` mostrato il banco con i 15 shaker montati.
Come si puo` osservare dalle figure precedenti tutti i componenti del banco
sono sovradimensionati dal punto di vista puramente strutturale. Questo
poiche´ si e` tentato nei limiti del possibile di irrigidire la struttura di modo
tale da eliminare dal range di frequenza dei test le frequenze naturali del
banco.
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4.4 Analisi Modale
Vista l’intera geometria del banco, si e` verificato che i suoi modi risultassero
il piu` possibile disaccoppiati dai modi propri della girante. Dato l’elevato
range di frequenza di lavoro non e` stato possibile in fase di progetto spostare
tutti i modi del banco al di fuori del campo di frequenze operative, per cui
si e` deciso di limitare il piu` possibile i modi propri comuni. Si sono irrigiditi
tutti i componenti per evitare che i modi del banco e della girante non coin-
cidessero, in modo tale da ottenere vibrazioni significative solo per il banco
o solo per la girante.
Per simulare le effettive condizioni operative anche gli shaker devo essere
presenti nel modello: e` stato costruito un modello semplificato di shaker da
utilizzare durante le simulazioni avente la stessa massa e le stesse caratteri-
stiche geometriche del modello originale.
Per velocizzare le simulazioni si e` deciso di sfruttare la simmetria ciclica del
modello andando ad importare in ANSYS solamente un settore dell’intero
modello. Questo rappresenta una parte di un pattern che, se ripetuto N
volte in uno a spazio a coordinate cilindriche, ricostruisce l’intero modello.
Nelle figure sottostanti e` visibile il settore importato in ANSYS e la mesh
del modello.
Figura 4.9: Vista del modello semplificato importato in ANSYS
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Figura 4.10: Vista del modello con mesh applicata
Si e` impostata la soluzione in modo tale da ricercare solo i modi del mo-
dello nel range di frequenze 1000 − 11000Hz. Come detto in precedenza la
geometria del banco e` pensata in modo tale da ottenere vibrazioni significa-
tive solo della girante o solo del banco. Di seguito si portano due esempi di
modi propri in cui le vibrazioni significative sono solamente della girante o
solamente del banco.
Figura 4.11: Due esempi di modi disaccoppiati: nell’immagine a sinistra
modo proprio del solo banco, a destra modo proprio della sola girante.
Data la particolare geometria del banco la situazione vista sopra non e`
sempre garantita nel range di frequenza. Infatti per particolari frequenze e
4.4. ANALISI MODALE 84
forme modali si verifica che le vibrazioni significative sono sia nella girante
che nel banco (esempio di tale fenomeno in figura 4.12).
Figura 4.12: Un esempio di modo accoppiato, le vibrazioni significative sono
sia della girante che del banco. Notare comunque che gli spostamenti della
girante sono maggiori rispetto a quelli del disco porta shaker
Sono stati indagati tutti i modi nel range di frequenza ed e` stata corretta
la geometria per eliminare i modi del banco. Piu` precisamente sono stati
variati i diametri e spessori del disco porta shaker e delle ghiere. In questo
modo e` stato possibile variare la massa e l’inerzia del banco senza alterarne
la funzionalita`. Corretta la geometria, sono state effettuate nuove analisi
modali per verificare i modi. Questo processo iterativo si e` concluso quando
la maggior parte dei modi del banco sono risultati diversi dai modi della
girante.
Per diverse frequenze si e` riusciti a tenere separati i modi della girante dai
modi del banco, ma per alcune configurazioni questo non e` stato possibile.
Per monitorare il comportamento del banco (in particolare del disco porta
shaker) verra` montato uno o piu` accelerometri sul disco porta shker in modo
tale da poterne valutare l’entita` di vibrazione e verificarne il comportamento
durante i test.
Capitolo 5
Conclusioni e sviluppi futuri
Nella prima parte di questo lavoro sono stati sviluppati dei modelli anali-
tici per il calcolo della forza tra un solenoide ed un magnete permanente.
Successivamente sono stati inseriti in questi modelli i paramatri di interesse
per il progetto e l’ottimizzazione secondo le specifiche richieste degli shaker.
Ottenuta la geometria e` stato realizzato un prototipo al fine di confermare le
scelte fatte in base ai modelli. Nel primo test sperimentale sul prototipo di
shaker, in corrente continua, viene misurata la forza di attrazione esercitata
sul magnete con diversi valori di corrente e, fissata la corrente di alimentazio-
ne, con diversi valori dell’altezza del magnete. Questi test sono stati utili in
fase di validazione dei modelli analitici ed i risultati ottenuti sul prototipo di
shaker, coincidendo con quanto visto analiticamente, confermano la validita`
dei modelli e di conseguenza tutte le previsioni fatte durante la progettazione
e l’ottimizzazione.
Nel secondo test, in frequenza, il magnete dello shaker e` vincolato in maniera
rigida e si misura la forza al variare della frequenza di alimentazione. Suc-
cessivamente si costruisce un diagramma FRF dove si riporta l’andamento
della forza misurata sulla corrente in funzione della frequenza. Si e` visto nella
configurazione del test la forzante eccita un modo flessionale del sottosistema
magnete+cella di carico, provocando un picco di risonanza nell’andamento
FRF. Questa ipotesi e` stata verificata grazie ad un’analisi agli elementi finiti
sul sottosistema magnete+cella. Dal diagramma FRF comunque e` possibile
vedere come anche per le frequenze piu` elevate si puo` ottenere una forza suf-
ficientemente elevata con valori di corrente contenuti.
Nella seconda parte e` stato progettato il sistema di supporto per gli shaker,
che ne premette il posizionamento e la regolazione attorno alla girante. Una
delle principali linee guida del progetto e` stata il tentativo di separare i modi
propri della girante da quelli del banco, osservando vibrazioni significative
solamente della girante o solamente del banco. La struttura del banco e` sta-
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ta irrigidita per eliminare dal range di frequenza di interesse quanti piu` suoi
modi possibili. Come verifica sono state eseguite analisi modali agli elementi
finiti e ci si e` assicurati che le frequenze proprie del banco differissero alle
frequenze proprie della girante. Una volta definita la geometria, e` stata av-
viata la produzione di un primo prototipo.
Come passo successivo sara` necessario sviluppare un sistema di controllo per
il banco, da eseguire in retroazione sul segnale delle celle di carico montate
su ogni shaker, al fine di riprodurre la forzante esterna agente durante le reali
condizioni operative.
Successivamente si dovra` progettare e testare un sistema di collegamento ef-
ficace tra magnete permanente e paletta della girante.
Affrontati questi temi, si potra` testare tutto il sistema sulla girante, analiz-
zandone la risposta armonica.
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